The friction characteristics on sliding part between piston and cylinder in a swash plate type piston pump in which improvement of the power density is demanded affect the equipment performance and the efficiency. In this paper, targeting a straightly cylindrical piston and tapered pistons, the effects of geometric shape of the piston on the friction characteristics have been investigated based on both the results of friction force measurement using a model machine and the numerical calculation considering mixed lubrication. Moreover, the effectiveness of adopting each of the pistons to the swash plate type piston pump has been examined from view point of friction characteristics. The results are summarized as follows: (1) Optimum taper angle of the piston which can improve the friction characteristics will exist under severe lubrication conditions. (2) The degree of friction characteristics improvement can be formulated as a function of the Sommerfeld number which is one of important parameters to determine the bearing performance. (3) Adoption of tapered pistons may improve the friction characteristics under mild lubrication conditions. (4) The tapered piston will whirl widely in the cylinder than in the case of the straightly cylindrical piston, load carrying capacity due to squeeze effect of the fluid can be expected to increase.
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Fig.1 Schematic diagram of measurement system for frictional force in model apparatus. The constant pressure is applied on the piston top using an external hydraulic source as the supply pressure. A cylinder can be assumed which is floating from its surroundings by two diaphragms and using supplementary hydrostatic bearings. Forces act on the floating cylinder due to reciprocating of the piston. The frictional force which closely relates to the piston motion is detected using piezoelectric-type load washers. Effects of taper angle of the piston θ on maximum frictional force (F f ) max . Generally, (F f ) max is increased with increasing action pressure to the piston top P A . The taper of the piston increases (F f ) max under mild lubrication conditions. In severe lubrication conditions, it is possible to decrease (F f ) max by providing a taper on the piston, and the taper angle of the piston θ will exist so that (F f ) max shows the lowest value.
(a) Mild lubrication condition (b) Severe lubrication condition 
れぞれ圧力流れ係数とせん断流係数である Cheng,1978,1979) 
4・2 数値計算方法と条件 The origin of the coordinates is the cylinder axis. The attitude angle of the taper piston is larger than that of the straight piston. The variation area of the attitude angle of the piston under the severe lubrication condition is wider than that in the mild lubrication condition. Furthermore the variation area of the taper piston is wider than that of the straight piston, and the temporal change rate of the fluid film thickness will increase. Thus the increase of the load carrying capacity due to the fluid can be expected. 
ピストンの運動方程式を数値計算するのに当って式(1)～(4)を式(13)～(16)のように書き改め，陰解法である
Newton -Raphson 法を適用して式(17)の収束条件を満足するまで反復計算を行った(Tanaka et al.，2003)．     X m W F F f X A X H         cos sin 1 (13)     Y m W F F f Y A Y H         sin sin 2 (14)         Y p Z X X A p X f X A X H I I Z l W M M M f                         sin sin 3 (15)         X p Z Y Y A p Y f Y A Y H I I Z l W M M M f                         と境界摩擦係数 α'の各値は， Rohde (1980)がピストンリングの非定常潤滑特性の計 算の際に採用したものと同値である． 4・3 数値計算結果と考察 図 7 には，ピストンテーパ角 θ = 0 deg.のストレートピストンの運動挙動の数値計算結果とし て，ピ ストン重心( 2 2 Y X   )と軸心の傾き角( 2 2 Y X     )の軌跡をポンプ 1 回転分について無次元表示し た． この際の数値計算条件は， 摺動部の潤滑状態が比較的緩やかな斜板傾き角 α = 8 deg., 吐出圧 P D =10 MPa, 斜板回転速度 N =300 rpm, 半径すきま c =11 μm, 作動油粘度 η = 25.8 mPa･s と，その条件から α と P D を増し，ピストンに作用する油圧横分力を増加させ潤滑状態を厳しくした α =12 deg., P D =30 MPa, N =300 rpm, c式(12)で与えられる無次元摩擦力 f F を有次元化し，図 7 に示した各条件下における斜板 1 回転分の 摩擦力 F f の変化を，ピストンテーパ角 θ をパラメータにして示すと図 8 のようになる．同図の横軸は 斜板回転位相角 τ であり，τ = 0 deg.は前掲した摩擦力測定結果の場合と同様，BDC である．潤滑状態が 比較的緩やかな場合である図 8 (a)での F f は BDC 直後から増加し， その増加率は θ の増加とともに著しくなり， τ = 30～60 deg.近傍で最大値，つまり最大摩擦力(F f ) max に達した後は減少に転じ，その減少率も θ の増加 に伴って顕著になる傾向がある．さらに，(F f ) max は θ の増加とともに大きくなり，θ =によると，P D =10 MPa の条件では θ による(F f ) max の差異は大きくはないが，0.02 deg.以上の θ では P D の 増加に対する(F f ) max の増加率は小さくなる傾向がみられ，このことより図 4(b)で示した結果と同様に， テーパの存在は(F f ) max の低減に効果的であるといえる．このような定性的な傾向は，図 11 に示した摩擦損失率 η f についても概ね一致している．すなわち，緩やか な潤滑状態下の結果である図 11(a)においてストレ ートとテーパピストンの各場合での η f を比較すると，大差がないか，または後者の場合の方が大きく
